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某变速器输入机构支撑结构的优化设计

杨小龙，王乐，张加升

西安双特智能传动有限公司  陕西西安  710119

摘要：为提高液力自动变速器（AT）输入连接机构的抗振性能和可靠性，在原输入连接机构的单列深沟球轴

承支撑结构的基础上，优化设计为两件圆锥滚子轴承的支撑结构，同时相应更改前端盖。更改后不但前端盖的

刚度提高，轴承的承载能力和寿命大幅提高，同时整个结构的抗振能力也显著提高，输入机构的可靠性更好。
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在整车设计时，由于整车布置空间限制的需求，

有时需要发动机和变速器分开布置，如图1所示，发动

机动力通过传动轴来传递。这样变速器的输入端就需

要结合变速器的结构特性设计相应的输入连接机构，

与发动机输出端传递动力的传动轴连接，实现动力的

传递和输入。

湿式离合器，同时还有液压控制系统和电子控制系统

等组成。发动机动力通过输出机构及传动轴传递到变

速器输入端，变速器输入机构经法兰、适配器及柔性

盘将动力传递给变矩器，通过变矩器将动力传递至后

方行星齿轮组，再经输出法兰将动力传递至后传动系

统。变速器输入连接机构由前端盖、输入法兰、输入

适配器及轴承等零件组成，如图2所示。

图1 变速器和发动机连接

图2 变速器输入连接机构示意

原变速器输入连接机构

该变速器为一款AT（液力自动变速器）产品，广

泛应用于货车、客车及各种特种车辆。带6个前进挡和

1个倒挡，前端是液力变矩器，后面是行星齿轮组和
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变速器输入连接机构优化

原变速器输入连接机构小批量装车使用后，在车

辆运行过程中由于该机构需要承受前端传动系统传动

轴带来的交变载荷和振动冲击，以及从车架传递过来

的整车振动。该结构出现了轴承损坏和螺栓松动的故

障，为提高输入连接机构的抗振性能及可靠性，对该

结构做如下更改。

原输入连接机构采用单列深沟球轴承支撑结构，

结构如图3a所示。改进后结构由一个深沟球轴承改为两

个圆锥滚子轴承支撑，如图3b所示，新结构安装长度

增加30mm，质量增加6kg。相应更改前端盖、输入适

配器和油封，同时法兰盘紧固螺栓加长，其余零件与

原方案相同。

输入连接机构优化更改论证分析

新的方案相较于原方案，强化了前端盖壳体设计

及轴承支撑设计，以下针对前端盖壳体强度及轴承寿

命进行计算分析。

1.前端盖静强度分析

如图4所示，前端盖承受质量96kg（包括1/2传动轴

质量30kg和2/3变矩器质量66kg），材料为HT200，按

下表载荷谱进行分析，X/Z平面选取8个方向，各施加

10g（g为重力加速度）载荷，计算分析结果见表1。

a）原方案

a）原方案

b）新方案

图3 一个球轴承改为两个圆锥滚子轴承结构示意

b）新方案

图4 前端盖静强度分析示意
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表1 前端盖静强度分析载荷谱及计算数值

工况

受力
应力（安全系

数）/MPa
变形/mm

x y z 改前 改后 改前 改后

工况1 10g 10g 0
44.67
（4.48）

26.37
（7.58）

0.2792 0.1621

工况2 7.07g 10g 7.07g
40.33
（4.96）

23.98
（8.34）

0.2803 0.1625

工况3 0 10g 10g
41.45
（4.83）

24.60
（8.13）

0.2890 0.1682

工况4 －7.07g 10g 7.07g
45.18
（4.43）

26.98
（7.41）

0.2797 0.1621

工况5 －10g 10g 0
46.71
（4.28）

27.91
（7.17）

0.2890 0.1680

工况6 －7.07g 10g －7.07g
47.14
（4.24）

27.77
（7.20）

0.2806 0.1624

工况7 0 10g －10g
50.15
（3.99）

29.55
（6.77）

0.2898 0.1681

工况8 7.07g 10g －7.07g
42.10
（4.75）

24.75
（8.08）

0.2815 0.1629

工况9 10g －10g 0
102.9
（1.94）

72.42
（2.76）

0.2889 0.1680

工况10 7.07g －10g 7.07g
102.9
（1.94）

66.95
（2.99）

0.2805 0.1624

工况11 0 －10g 10g
113.5
（1.76）

77.41
（2.58）

0.2973 0.1732

工况12 －7.07g －10g 7.07g
100.9
（1.98）

66.37
（3.01）

0.2814 0.1629

工况13 －10g －10g 0
108.9
（1.84）

72.18
（2.77）

0.2897 0.1685

工况14 －7.07g －10g －7.07g
101.7
（1.97）

65.74
（3.04）

0.2802 0.1625

工况15 0 －10g －10g
95.59
（2.09）

65.61
（3.05）

0.2890 0.1682

工况16 7.07g －10g －7.07g
99.76
（2.00）

69.78
（2.87）

0.2796 0.1621

结论：经计算分析，原方案安全系数1.76，新方案

安全系数2.58，改进后强度提升显著，符合要求。原方

案变形最大0.2973mm，新方案变形最大0.1732mm，刚度

显著提高。部分工况的应力/位移云图如图5、图6所示。

2.轴承寿命校核

如图7所示，对轴承布置方案进行建模。整体坐标

方位为：从法兰盘端看，x轴竖直向上，y轴水平向左，

z轴水平向后。由于新方案采用2个相同的圆锥滚子轴

承JM511946（2P-8986/2P-8987）支撑，为方便区分，

靠近法兰盘端的轴承编号为1#，远离法兰盘端编号为

2#。轴承相关参数见表2，轴承布置细节见表3。

a）原方案

a）原方案

b）新方案

图5 前端盖工况7静强度分析应力/位移云图

b）新方案

图6 前端盖工况11静强度分析应力/位移云图



汽车制造 |  Auto Manufacture

2023年 第 7 期  /  微信号 auto195040

表2 轴承相关参数

方案 轴承型号
外径

/mm
内径

/mm
宽度

/mm

额定动

载荷/
kN

额定静

载荷/kN

油润滑

速度r/
min

脂润滑

速度r/
min

原方案 6212 110 60 22 52.4 35.9 7000 6000

新方案
JM511946 

1#、2#
110 65 28 119.8 174.9 4600 3400

表3 轴承布置细节

方案 轴承型号

内圈约束 外圈约束

轴向 径向 轴向 径向

原方案 6212 固定 固定 右端约束 固定

新方案

JM511946 1# 固定 固定 右端约束 固定

JM511946 2# 固定 固定 左端约束 固定

载荷谱相关信息：

载荷持续时间设定为10000h，输入适配器转速为

2100r/min，载荷施加于输入适配器与法兰盘连接花键

轴向中心位置（96kg）。

载荷谱分如下三种工况（见图8）：

1）施加1g的径向载荷。

2）施加1g的径向载荷+轴向向后（远离法兰盘方

向）的1g载荷。

3）施加1g的径向载荷+轴向向前（指向法兰盘方

向）的1g载荷。

经计算，轴承的寿命及损伤计算结果见表4。

表4 轴承寿命及损伤计算结果

载荷谱

类型
方案 轴承型号

ISO 281 ISO 281/16281

基本

寿命/h
损伤

（%）
基本寿

命/h
损伤

（%）

载荷谱1

原方案 6212 1.29e6 0.8 6.33e4 15.8

新方案

JM511946 
1#

2.05e7 0.0 3.16e7 0.0

JM511946 
2#

1.21e8 0.0 2.76e8 0.0

载荷谱2

原方案 6212 8.09e4 12.4 1.08e5 9.3

新方案

JM511946 
1#

4.85e6 0.2 1.42e7 0.1

JM511946 
2#

8.66e8 0.0 6.76e8 0.0

载荷谱3

原方案 6212 8.09e4 12.4 4.14e4 24.2

新方案

JM511946 
1#

2.16e7 0.0 2.75e7 0.0

JM511946 
2#

4.63e6 0.2 1.23e7 0.1

  注：损伤=载荷持续时间/基本寿命。

轴承的寿命及损伤对比如图9所示。

根据上述计算分析，原方案轴承在载荷谱3工况

下，ISO 16281计算损伤最大值24.2%，改进后新方案轴

承寿命大幅提升，损伤下降，最大值为0.2%。新方案

轴承额定动载荷由52.4kN提升至119.8kN，优化为双轴

承结构，承载能力及寿命优于原方案。

新方案相较于原方案，结构上有一定的调整，其

a）原方案
图8 适配器载荷位置

b）新方案

图7 ROMAX模型
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主要零部件结构如图10所示。

其装配顺序调整如下：

1）将右端轴承外圈装入前端盖，将右端油封装入

前端盖。

2）将柔性盘装上适配器，将右端轴承内圈装入适

配器。

3）将轴套装入适配器。

4）测量尺寸A、B、C、D，如图11、图12所示，

尺寸A为前端盖端面至轴套端面的距离，尺寸B为前端

盖端面至轴承安装孔端面距离，尺寸C为轴承外圈至内

圈的宽度，尺寸D为轴承内圈的宽度。
a）载荷谱1计算对比

b）载荷谱2计算对比

图11 尺寸A、B测量示意

图12 尺寸C、D测量示意

图10 前端盖结构示意

c）载荷谱3计算对比

图9 轴承寿命计算及损伤对比

5）选调整垫片，使得调整垫片厚度H=（A－B）

+（C－D）+（0.15～0.25）mm，将调整垫片装入适配

器。

6）依次装入左端轴承、左端油封、法兰等。

7）将上述前端盖总成装上变速器。

新结构在设计和装配工艺方面的风险

分析

1.两个圆锥滚子轴承游隙的风险及应对措施

圆锥滚子轴承通常为成对使用，并且承受径向载

荷时会派生轴向力，为了确保轴承拥有较高的使用寿

命，需要使轴承在比较合适的游隙中工作，工作游隙

过大或过小都会降低轴承的使用寿命。一般通过控制

轴承配合零件的尺寸精度，但由于实际装配零件的尺

寸链累积，若仅从控制轴承配合零件的尺寸精度调

节，会极大的提高生产成本，批量生产难以实现，因

此需要在轴承端部增加调整垫片，确保轴承在工作时

处于合适的工作游隙。如图13所示结构，调整垫片为

一系列不同厚度的垫片，通过输入端、轴套、轴承等

相关尺寸公差计算，可选择合适厚度的垫片装于左端
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轴承和轴套之间，确保轴承在合适的工作游隙。选垫

尺寸可根据零件装配结构，画出尺寸链如图14所示。

2.两个圆锥滚子轴承方案装配工艺的风险分析

该输入连接结构中轴承调整垫片在装配前，需要

测量相关尺寸，通过计算后，才能选出合适的垫片。

所需测量尺寸如图15所示。各测量尺寸分别为：前端

盖端面至轴套的距离A；前端盖端面至左侧轴承挡肩的

距离B；左侧轴承外圈和内圈的总宽度C；左侧轴承内

圈宽度D。

图13 轴承装配结构

图14 轴承游隙调整示意 图15 轴承调整垫片测量示意

垫片厚度的计算可参考如下公式进行：

    δX=B2+B3+X+B1－T1－C3－T2

如表5，通过尺寸链理论计算可知，调整垫片选择

范围在1.15～1.67mm时，可以使轴承游隙δX为－0.02～

0.2mm，此时轴承拥有较高的工作寿命。

        表5 轴承游隙尺寸链计算        （单位：mm）

符号 名义值 最小值 最大值 说  明

T1 （减环） 28 28 28.2  轴承宽度 

C3 （减环） 9 8.975 9.025  前端盖轴承挡肩宽度

T2 （减环） 28 28 28.2  轴承宽度

B2 （增环） 28 27.88 28  轴承内圈宽度

B3（增环） 8 7.975 8.025  轴套宽度

X （增环） 0 1.67 1.15
 所选垫片厚度，使得δX

在－0.02～0.2mm，最大值
或最小值均为调整选出

B1（增环） 28 27.88 28  轴承内圈宽度

δX 0 －0.02 0.2  轴承游隙

尺寸测量好后，选择合适的垫片，使得垫片厚度H

为：

H=（A-B）+（C-D）+（0.15~0.25）mm。

由于实际测量尺寸时不仅需要增加工时，且测量

有误差，特别是尺寸A和尺寸C测量误差可能略大。尺

寸A需要将已装零件竖直放置，且适配器需要被支撑稳

妥（见图16）；尺寸C需要将轴承放置平台上且增加配

重情况下测量（见图17）。因此不可避免的存在一定

的测量误差，任何一个尺寸的测量结果，都会影响轴

承调整垫片的选用准确性，因此这给装配工艺带来一

定的挑战，并且需要额外增加工时，影响变速器的生

产节拍。

为避免零件装配时由于测量误差带来的风险，此

处零件装配过程需加强控制，配备相应的测量平台及

工具，防止误差过大，并相应提高测量效率和准确

性。

测量尺寸A和B所需配备工具如下：测量平台，

并准备能支撑适配器的垫块1件；深度尺1把（量程
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100mm），量棒一件，用于辅助测量。

测量尺寸C和D所需配备工具如下：测量平台，轴

承压块1件（用于压紧轴承外圈和内圈）；游标卡尺1

把（量程100mm）。

振动测试验证

对改进后输入连接机构变速器输入端壳体振动情

况进行实车测试，根据测试结果，使用新输入连接机

图18 测点布置示意

构后变速器输入端壳体振动明显小于改进前原输入连

接机构。新输入连接方案可有效减少传递至变速器输

入端壳体的振动。

为研究不同变速器输入连接机构在车辆上路试时

的振动响应特征，分别对安装两种状态变速器输入连

接机构的车辆关键位置的振动响应进行测试分析。测

试分 9 种工况，分别为原地怠速、起步、加速过程（0

～60km/h）、40km/h、50km/h、60km/h、70km/h、

80km/h及熄火工况。

发动机及变速器分别通过 4 个隔振器固定于汽车

的大梁之上，隔振器振动测点为单轴加速度测点，安

装方向为垂直与隔振器安装表面（图中16 测点，减振

方向），变速器后部顶端布置一枚单向测点（图中 17 

测点，垂向）。变速器输入端盖布置 4 个 3 轴加速度

测点，输入轴承座顶部及发动机飞轮壳两侧分别布置1 

个3轴加速度及2个3轴加速度 测点。三向测点方向为：

X方向为前后方向，Y方向为左右方向，Z向为垂直于地

面方向。测点及坐标如图18所示。相关测试结果如图

19、图20所示。图19、图20中测点变速器9点、12点、

15点、18点及输入轴承分别对应图18中变速器输入端

盖立面-主视图中的测点3、4、5、7、6点。

由以上振动测试结果对比可知，新方案的振动幅

度明显小于旧方案，新方案的抗振性能好于旧方案。

图16 尺寸A、B测量示意

图17 尺寸C、D测量示意
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图19 原方案振动测试结果

图20 新方案振动测试结果

结语

该变速器输入连接机构的优化设计方案，在原输

入连接机构的单列深沟球轴承支撑结构的基础上，更

改为两件圆锥滚子轴承的支撑结构，相应更改前端

盖。结合理论分析和试验验证，更改后不但前端盖的

刚度提高，轴承的承载能力和寿命大幅提高，结构设

计和装配工艺风险可控，同时整个结构的抗振能力也

显著提高，有效减少了从动力传动系统传递至变速器

输入端的振动冲击，输入机构的可靠性更好，这个优

化设计方案是合理的。
敬请扫码关注   汽车工艺师


